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Мета. Розробка методу дослідження динаміки гальмування товароприйомного 
механізму круглов’язальної машини.  
Методика. Використані сучасні методи теоретичних досліджень, що базуються на 
теорії динаміки механічних систем з пружними в’язями.  
Результати. Розроблено метод дослідження динаміки гальмування 
товароприйомного механізму круглов’язальної машини, що дозволяє оцінити його динамічні 
навантаження, зумовлені гальмуванням. В результаті виконаних досліджень встановлено, 
що при гальмуванні круглов’язальної машини в її механізмах, зокрема в товароприйомному 
механізмі, виникають динамічні навантаження, що значно перевищують навантаження, які 
діють в момент її пуску, і цю обставину необхідно враховувати при проектуванні 
круглов’язальних машин. На основі теоретичних досліджень розроблено інженерний метод 
знаходження максимальних динамічних навантажень, що виникають в товароприйомному 
механізмі під час гальмування круглов’язальної машини.  
Наукова новизна. Розроблено метод дослідження динаміки гальмування 
товароприйомного механізму круглов’язальної машини.   
Практична значимість. Розроблено алгоритм та інженерний метод знаходження 
максимальних динамічних навантажень, що виникають в товароприйомному механізмі під 
час гальмування круглов’язальної машини.    
Ключові слова: круглов’язальна машина, товароприйомний механізм, динаміка 
товароприйомного механізму, гальмування круглов’язальної машини, динамічні 
навантаження, зумовлені гальмуванням. 
  
Вступ. Недоліком відомих досліджень динаміки товароприйомних механізмів 
круглов’язальних машин є відсутність або недосконалість досліджень процесу їх 
гальмування [1-3], що знижує ефективність їх використання. Проблема підвищення 
ефективності роботи круглов’язальних машин за рахунок удосконалення товароприйомних 
механізмів може бути вирішена шляхом удосконалення методу досліджень динаміки їх 
гальмування та розробки нових конструкцій механізмів, що забезпечують стабільність 
процесу відтягнення та накатування полотна.  
Постановка завдання. Враховуючи актуальність питання підвищення ефективності 
роботи товароприйомних механізмів круглов’язальних машин, завданням досліджень стала 
розробка методу дослідження динаміки гальмування товароприйомного механізму 
круглов’язальної машини та створення на його основі інженерного методу знаходження 
максимальних динамічних навантажень, що виникають в товароприйомному механізмі під 
час гальмування круглов’язальної машини. 
Результати дослідження. Аналізуючи конструкції товароприйомних механізмів та 
приводів круглов’язальних машин [2-4], приходимо до висновку, що в якості динамічної 
моделі їх гальмування доцільно використовувати чотиримасову модель з розгалуженням 
ведених мас (рис. 1). 
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Рис. 1. Динамічна модель круглов’язальної машини типу КО: 
а - перший етап гальмування; б - другий етап гальмування; в - третій етап гальмування;  г - 
четвертий етап гальмування; ТГ - гальмовий момент, прикладений до ротора електродвигуна 
(тут і далі приведені значення); Т3 - момент сил опору механізму в'язання; Т4 - момент сил 
опору механізму товароприйому; J1 - сумарний момент інерції ротора електродвигуна і 
ведучого шківа пасової передачі; J2 - сумарний момент інерції веденого шківа пасової передачі і 
зубчастої передачі;  J3 - момент інерції обертових мас механізму в'язання; J4 - момент інерції 
обертових мас механізму товароприйому; С12 - жорсткість пасів пасової передачі; С23 - 
жорсткість ділянки вертикального приводного вала, що передає рух механізму в'язання; С24- 
жорсткість ділянки вертикального приводного вала, що передає рух механізму товароприйому 
Як відомо [5], максимальні динамічні навантаження в пружних ланках і, відповідно, в 
механізмах виникають у початковий момент гальмування машини, тобто  при першому етапі 
гальмування. Тому подальші дослідження динаміки гальмування круглов’язальної машини 
будемо розглядати для цього етапу. 
Початкові умови першого етапу гальмування наступні [4, 5]: при t=0 T(12)0=T3+T4; 
0012 =)(T ; 3023 TT )( = ; 0023 =)(T ; 4024 TT )( = ; 0024 =)(T  
Рівняння руху обертальних мас круглов’язальної машини для першого етапу 
гальмування (рис. 1, а) мають вид: 
1211 ТTJ Г +=ϕ ; 24231222 TTТJ ++−=ϕ ; 32333 TTJ +−=ϕ ; 42444 TТJ +−=ϕ  , (1) 
де    12Т , 23T , 24T  - моменти, що виникають при гальмуванні у відповідних пружних 
в'язях привода С12, С23, С24, 
 )(CT 211212 ϕϕ −= ; )(CT 322323 ϕϕ −= ; )(CT 422424 ϕϕ −= ;  (2) 
ϕ1, ϕ2, ϕ3, ϕ4 – кути повороту відповідних мас. 
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Підставляючи параметри 1ϕ , 2ϕ , 3ϕ , 4ϕ , отримані з рівнянь (1), у вирази 


















24 −+++−= . 
Рішення рівнянь (3) Тij може бути представлено сумою загального рішення 
однорідних рівнянь Yij і частинного рішення неоднорідних рівнянь аij :   ijijij aYT += .  (4) 
Частинне рішення аij визначається, використовуючи систему рівнянь (3): 
 ГTJaJaJa)JJ( 22412311221 −=−−+ ; 
 322432332123 TJaJa)JJ(aJ =+++− ;  (5) 
 422442234124 TJa)JJ(aJaJ =+++− . 












































































=∆  .  (10) 








































JJJJCCC( .  (11) 
Розв’язуючи рівняння (11) по методу Кардана [6], знаходимо частоти коливання мас 
β1, β2 і β3. 
Тоді розв’язок рівнянь (3) можна представити у виді: 
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Постійні інтегрування А і В знаходимо, використовуючи відомий метод [5]. 
При цьому для визначення постійних А при циклічній частоті β1 на підставі рівнянь 
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Система рівнянь для визначення постійних В при частоті β1 має вид [5]: 







































































Шляхом заміни β12 у рівняннях (13), (20) на β22 і β32  можна одержати системи рівнянь 
для визначення постійних А і В при циклічних частотах відповідно β2 і β3. 
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=∆ .  (25) 
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Динамічні перевантаження, що виникають у лініях передач привода при гальмуванні 


















TK max= ,  (26) 
де     К12, К23, К24 – коефіцієнти динамічних перевантажень пружних в'язів С12, С23, С24 
привода і відповідних механізмів машини (коефіцієнт К24 – показник динамічних 
перевантаження деталей та вузлів товароприйомного механізму);  
Т12мах, Т23мах, Т24мах – максимальні моменти, що виникають у відповідних пружних 
в'язях та механізмах круглов’язальної машини при гальмуванні. 
Визначимо динамічні навантаження механізмів, як приклад, круглов’язальної машини 
КО-2 при гальмуванні, вихідними даними якої є [4, 7]: діаметр голкового циліндру 450 мм; 
швидкість в’язання (лінійна швидкість) 1,1 м/с; вал приведення параметрів системи – вал 
електродвигуна (електродвигун А 41006УЗ;  Рдв= 2,2 кВт;  nдв= 950 об/хв); моменти інерції 
обертальних мас машини: J1= 0,023кгм2; J2= 0,015 кгм2; J3= 0,021 кгм2; J4= 0,026 кгм2; 
моменти сил опору механізмів машини:  Т3= 17,7 Нм;  Т4= 4,4 Нм; момент гальма ТГ = 71,85 
Нм (вибраний з урахуванням умови забезпечення необхідного часу гальмування машини 
[4]); жорсткість пружних ланок привода:      С12= 1940 Нм/рад; С23= 3062 Нм/рад; С24= 15310 
Нм/рад. 
Використовуючи вирази (6) - (10), визначаємо частинне рішення неоднорідних 
рівнянь моментів сил пружності (постійні складові моментів): 
  434612 ,a −= Hм; 51523 ,a −= Hм; 342424 ,a −= Hм. 
Знаходимо частоти коливання мас системи, використовуючи метод Кардана [6]. З 
цією метою частотне рівняння (11) приводимо до виду: 
 023 =+++ dcxbxx  ,  (27) 



















































−=  (28) 
Виконавши в рівнянні (27) заміну невідомого    ,bxz
3
+=   (29) 
одержимо приведене рівняння: ,qpzz 03 =++  (30) 
де 
3
3 2bcp −=  ; .dbcbq +−=
327
2 3   (31) 
Корені рівняння (30) знаходимо у виді: 










2333 )i(;)q()p(D;Dq;Dqn εεγ .         (33) 
У випадку D < 0 рішення рівняння (30) доцільно представити у виді: 
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)signq(R = .  (35) 
Використовуючи (28), знаходимо коефіцієнти рівняння (27): 
 ;,b 82173136−=  ;,c 111015176726 ⋅=  .,d 161010382944 ⋅−=  
Визначаємо коефіцієнти приведеного рівняння (31): 
 11105899789 ⋅−= ,p ; .,q 171055616483 ⋅−=  
Тоді, згідно з (33):  331004971161 ⋅−= ,D . 
Знак " - " свідчить, що кубічне рівняння має три дійсні корені. Для їхнього 
знаходження використовуємо залежність (34), попередньо визначивши із (35) параметри  R і  
φ:  07565390,R −= ; 032337810,=ϕ .  
Підставляючи отримані значення R і  φ у (34), маємо: 
 z1=1128741,3;  z2=-623150,14;  z3=-505591,21. 
Корені рівняння (27), згідно з (29): 
 x1=1853120,2;  x2=218787,72;  x3=101228,79. 
Знаходимо частоти коливання мас системи: 
 2936136111 ,x ==β ; 747546722 ,x ==β ; 164731833 ,x ==β . 
Визначаємо постійні інтегрування  А,  виконавши попередньо обчислення (14): 




24 =β  
Підставляючи отримані результати і вихідні дані в (16) - (19) після перетворень 
одержимо: ;,A 171 1007421150 ⋅−=∆  ;,A )(
17
112 1083464434 ⋅=∆  
 ;,A )(
17
123 1083468140 ⋅−=∆  .,A )(
17
124 1039440657 ⋅=∆  
Підставляючи отримані результати в (15), знаходимо: 
 8972112 ,A )( −= Нм;  9380123 ,A )( = Нм;  3560124 ,A )( −= Нм. 
Замінивши в рівняннях (16) - (19)  β12  на  β22 , одержимо: 
 172 1090128222 ⋅−=∆ ,A ;  
17
212 104721146 ⋅=∆ ,A )( ; 
 17223 1040459265 ⋅−=∆ ,A )( ;  
17
224 1084921124 ⋅−=∆ ,A )(  
Знаходимо постійні А при цикловій частоті β2; 
 01816212 ,A )( −=  Hм; 8631223 ,A )( =  Hм;  5658224 ,A )( −=  Hм. 
Замінивши в рівняннях (16) - (19)  β12  на  β32 , одержимо: 
      173 1026617921 ⋅−=∆ ,A ;  
17
312 1001826931 ⋅∆ ,A )( ;
 17323 1097821940 ⋅−=∆ ,A )( ;  
17
324 1017218917 ⋅=∆ ,A )( . 
Знаходимо постійні А при цикловій частоті β3: 
 49724312 ,A )( −=  Hм;  7720323 ,A )( =  Hм;  56213324 ,A )( −=  Hм. 
Знаходимо постійні інтегрування В. Оскільки гальмування здійснюється при 
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початкових умовах: 0012 =)(T ; 0023 =)(T ; 0024 =)(T , аналізуючи рівняння (21) - (25), 
приходимо до висновку, що:  0112 =)(B ; 0123 =)(B ; 0124 =)(B  . 
Аналогічно:   0212 =)(B ; 0223 =)(B ; 0224 =)(B ; 0312 =)(B ; 0323 =)(B ; 0324 =)(B  . 
Підставляючи отримані результати в рівняння (12), маємо: 
;,t,cos,t,cos,t,cos,T 434613184972474670181631361897212 −−−−=  
 ;,t,cos,t,cos,t,cos,T 515131877207467863131361938023 −+−=           
.,t,cos,t,cos,t,cos,T 34241318562137467565831361356024 −−−−=  
Аналіз рівнянь (12) і отриманих результатів показує, що максимальну величину 
динамічних навантажень, які виникають у пружних в'язях привода при гальмуванні 
круглов’язальної машини, можна визначити з умов: 
 ;aAAAT )()()(max 1231221211212 +++=  
 ;aAAAT )()()(max 2332322312323 +++=    
 .aAAAT )()()(max 2432422412424 +++=  
Тоді:  8428912 ,T max = Нм; 083923 ,T max = Нм; 8234624 ,T max = Нм. 
Коефіцієнти динамічних перевантажень пружних в'язів привода визначаємо, 
використовуючи рівняння (26): 
 ;,K 06412 = ;,K 51023 = .,K 641024 =  
Висновки. Виконані дослідження дозволяють зробити наступні висновки: 
- запропонований метод досліджень динаміки гальмування товароприйомного 
механізму круглов’язальної машини дозволяє визначити величину максимальних 
динамічних навантажень, що виникають в товароприйомному механізмі під час гальмування 
круглов’язальної машини;  
- встановлено, що при гальмуванні круглов’язальної машини динамічні навантаження 
товароприйомного механізму значно перевищують навантаження, які виникають під час 
пуску, і цю обставину необхідно враховувати при проектуванні круглов’язальних машин; 
- результати досліджень можуть бути використані в перспективі для розробки нових 
сучасних товароприйомних механізмів круглов’язальних машин. 
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ДИНАМИЧЕСКИЕ НАГРУЗКИ ТОВАРОПРИЕМНОГО МЕХАНИЗМА, 
ВЫЗВАННЫЕ ТОРМОЖЕНИЕМ КРУГЛОВЯЗАЛЬНОЙ МАШИНЫ 
ЧАБАН В.В., КОРОБЧЕНКО Е.А. 
 
Киевский национальный университет технологий и дизайна 
Цель. Разработка метода исследования динамики торможения товароприйомного 
механизма кругловязальной машины. 
Методика. Использованы современные методы теоретических исследований, 
основанные на теории динамики механических систем с упругими связями. 
Результаты. Разработан метод исследования динамики торможения 
товароприйомного механизма кругловязальной машины, позволяющий оценить его 
динамические нагрузки, обусловленные торможением. В результате выполненных 
исследований установлено, что при торможении кругловязальной машины в ее механизмах, 
в частности в товароприйомном механизме, возникают динамические нагрузки, 
значительно превышающие нагрузки, действующие в момент ее пуска, и это 
обстоятельство необходимо учитывать при проектировании кругловязальных машин. На 
основе теоретических исследований разработан инженерный метод нахождения 
максимальных динамических нагрузок, возникающих в товароприйомном механизме при 
торможении кругловязальной машины. 
Научная новизна. Разработан метод исследования динамики торможения 
товароприйомного механизма кругловязальной машины. 
Практическая значимость. Разработан алгоритм и инженерный метод 
нахождения максимальных динамических нагрузок, возникающих в товароприйомном 
механизме при торможении кругловязальной машины. 
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Ключевые слова: кругловязальная машина, товароприйомний механизм, динамика 
товароприйомного механизма, торможение кругловязальной машины, динамические 
нагрузки, вызванные торможением. 
DYNAMIC LOAD FOSTER MECHANISM CAUSED BY BRAKING CIRCULAR 
KNITTING MACHINES 
 
CHABAN V.V., KOROBCHENKO E.A. 
 
Kiev National University of Technology and Design  
Purpose. Development of research method of inhibition speakers foster mechanism circular 
knitting machine. 
Methodology.The use of modern methods of theoretical research, based on the theory of the 
dynamics of mechanical systems with elastic connections. 
Findings. A method for the study of the mechanism of inhibition speakers foster mechanism 
circular knitting machine that allows him to evaluate the dynamic loads caused by braking. As a 
result of the research found that when braking the circular machine in its mechanisms, particularly 
in foster mechanism, dynamic loads occur, considerably exceeding the load acting at the time of 
start-up, and this must be considered when designing the circular knitting machine. On the basis of 
theoretical studies developed engineering method for finding the maximum dynamic loads 
occurring in braking foster mechanism circular knitting machine. 
Originality. A method for the study of the mechanism of inhibition speakers foster 
mechanism circular knitting machine. 
Practical value. The algorithm and the engineering method for finding the maximum 
dynamic loads occurring in braking foster mechanism circular knitting machine. 
Key words: knitting machine, foster mechanism, dynamics foster mechanism, inhibition of 
the circular machine, the dynamic loads caused by braking. 
 
